Evaluation of the performance of a refrigeration system due to the replacement of the refrigerant by Cutrim, Yuri Alisson Barreto, 1990-
UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS
Faculdade de Engenharia Mecânica
YURI ALISSON BARRETO CUTRIM
Avaliação do Desempenho de um Sistema de




YURI ALISSON BARRETO CUTRIM
Avaliação do Desempenho de um Sistema de
Refrigeração Devido a Substituição do Fluido
Refrigerante
Dissertação apresentada à Faculdade de Enge-
nharia Mecânica da Universidade Estadual de
Campinas como parte dos requisitos exigidos
para a obtenção do título de Mestre em Enge-
nharia Mecânica, na Área de Térmicas e Flui-
dos.
Orientador: Prof. Dr. Luiz Felipe Mendes de Moura
ESTE EXEMPLAR CORRESPONDE À VERSÃO FINAL DA
DISSERTAÇÃO DEFENDIDA PELO ALUNO YURI ALISSON
BARRETO CUTRIM, E ORIENTADA PELO PROF. DR. LUIZ
FELIPE MENDES DE MOURA.
CAMPINAS
2018
Agência(s) de fomento e nº(s) de processo(s): FAPEMA, 02725/15 
Ficha catalográfica
Universidade Estadual de Campinas
Biblioteca da Área de Engenharia e Arquitetura
Luciana Pietrosanto Milla - CRB 8/8129
    
  Cutrim, Yuri Alisson Barreto, 1990-  
 C979a CutAvaliação do desempenho de um sistema de refrigeração devido a
substituição do fluido refrigerante / Yuri Alisson Barreto Cutrim. – Campinas,
SP : [s.n.], 2018.
 
   
  CutOrientador: Luiz Felipe Mendes de Moura.
  CutDissertação (mestrado) – Universidade Estadual de Campinas, Faculdade
de Engenharia Mecânica.
 
    
  Cut1. Sistemas de refrigeração. 2. Hidrocarboneto. 3. Desempenho. 4.
Compressores. I. Moura, Luiz Felipe Mendes de, 1958-. II. Universidade
Estadual de Campinas. Faculdade de Engenharia Mecânica. III. Título.
 
Informações para Biblioteca Digital
Título em outro idioma: Evaluation of the performance of a refrigeration system due to the






Área de concentração: Térmica e Fluídos
Titulação: Mestre em Engenharia Mecânica
Banca examinadora:
Luiz Felipe Mendes de Moura [Orientador]
Kamal Abdel Radi Ismail
Vivaldo Silveira Junior
Data de defesa: 29-01-2018
Programa de Pós-Graduação: Engenharia Mecânica
Powered by TCPDF (www.tcpdf.org)
UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS
FACULDADE DE ENGENHARIA MECÂNICA
COMISSÃO DE PÓS-GRADUAÇÃO EM ENGENHARIA MECÂNICA
DEPARTAMENTO DE ENERGIA
DISSERTAÇÃO DE MESTRADO ACADÊMICO
Avaliação do Desempenho de um Sistema
de Refrigeração Devido a Substituição do
Fluido Refrigerante
Autor: Yuri Alisson Barreto Cutrim
Orientador: Prof. Dr. Luiz Felipe Mendes de Moura
A Banca Examinadora composta pelos membros abaixo aprovou esta Dissertação:
Prof. Dr. Luiz Felipe Mendes de Moura
FEM/UNICAMP
Prof. Dr. Kamal Abdel Radi Ismail
FEM/UNICAMP
Prof. Dr. Vivaldo Silveira Junior
FEA/UNICAMP
A Ata da defesa com as respectivas assinaturas dos membros encontra-se no processo de vida
acadêmica do aluno.
Campinas, 29 de janeiro de 2018.
DEDICATÓRIA
Aos meus pais, Raimundo José Silva Cutrim e Eunice Barreto Cutrim, são exemplos
de amor, luta e incentivadores constantes no crescimento da minha vida pessoal e profissional.
As minhas irmãs Ezilam Cutrim, Abilene Cutrim e Gabrielle Cutrim pelo apoio, amor e carinho.
AGRADECIMENTOS
A Deus, minha fonte de força, determinação e saúde para prosseguir nessa cami-
nhada.
Aos meus pais, Raimundo Cutrim e Eunice Cutrim, por todo amor, carinho, apoio
e encorajamento em mais essa etapa da minha vida.
Ao Prof. Dr. Luiz Felipe Mendes de Moura, pelas diversas oportunidades dadas no
mestrado e pela paciência nos direcionamentos e orientações.
Ao Prof. Kamal Abdel Radi Ismail, pela contribuição e sempre presente no labora-
tório pode transmitir conhecimentos para realização do trabalho.
A Taynara Lago pela amizade, apoio e ajuda em diversos momentos do mestrado.
A Claudia Nobrega pelos auxílios na resolução de problemas no laboratório.
Aos amigos e companheiros de laboratório, Felipe Santos e Max Reis pelas contri-
buições no decorrer do trabalho.
Ao George Assis pela importante amizade na vida e durante toda a jornada do mes-
trado.
Ao Danilo Prado e Paulo Cassettari, grandes amigos que o mestrado trouxe.
Aos amigos grelenses Alfredo Morillo, Gildeones Protázio, José Ilmar, Jean Mar-
ques, Maria Luísa, Max Reis, Rayston Werner e Tomaz Pablo, pelos importantes momentos de
lazer compartilhados.
A FAPEMA - Fundação de Amparo à Pesquisa e ao Desenvolvimento Científico e
Tecnológico do Maranhão, pelo incentivo financeiro.
“Não fui eu que lhe ordenei? Seja forte e corajoso! Não se apavore, nem se desanime, pois o
Senhor, o seu Deus, estará com você por onde você andar.”
(Josué 1:9)
RESUMO
Devido as preocupações ambientais e influência dos fluidos refrigerantes no agravamento da
destruição da camada de ozônio e do aquecimento global, uma série de estudos tem sido reali-
zados na busca de soluções viáveis para tais mazelas. Mediante a isso, este trabalho tem objetivo
de analisar o desempenho do hidrocarboneto (HC) R600a em substituição ao hidrofluorcarbo-
neto (HFC) R134a. Para os experimentos, foi utilizado uma bancada experimental de sistema
de refrigeração por compressão de vapor, na qual simula um condicionador de ar. Para análise
dos desempenhos, foram utilizadas equações matemáticas baseadas na primeira lei da termo-
dinâmica e, ainda, foi dado enfoque a parâmetros como pressão de condensação e evaporação,
vazão mássica do fluido refrigerante, cargas térmicas do evaporador, potência consumida pelo
compressor e, por fim, o coeficiente de performance (COP) do sistema. A análise dos resultados
demonstra que, para uma mesma carga térmica, o R600a apresentou eficiência energética de 9
a 11% inferior ao R134a. No entanto, investigando a influência da rotação do compressor para
cada fluido, concluiu-se que a substituição é viável mediante aplicações de cargas térmicas mais
baixas, uma vez que o R600a apresenta COP de até 36% superior em comparação ao R134a.
Palavras-chaves: Sistema de refrigeração; hidrofluorcarboneto; hidrocarboneto; desempenho;
rotação do compressor.
ABSTRACT
Due to environmental concerns and influence of refrigerant fluids in worsening ozone depletion
and global warming, a number of studies have been conducted in the search for viable solutions
to such ills. Therefore, this work has the objective of analyzing the performances of the hydro-
carbon (HC) R600a instead of the hydrofluorocarbon (HFC) R134a. For the experiments, an
experimental bench of vapor compression refrigeration system was used, in which it simulates
an air conditioner. In order to analyze the performance, we used mathematical models based on
the first law of thermodynamics and also focused on parameters such as condensation and evap-
oration pressure, mass flow of the refrigerant, thermal loads of the evaporator, power consumed
by the compressor and finally , the coefficient of performance (COP) of the system. The analy-
sis of the results shows that, for the same thermal load, the R600a presented energy efficiency
of 9 % to 11 % lower than R134a. However, investigating the influence of the rotation of the
compressor for each fluid, it was concluded that the substitution is feasible by applications of
lower thermal loads, since the R600a presents up to 36 % higher COP in comparison to R134a.
Keywords: Refrigeration system; hydrofluorocarbon; hydrocarbon; performance; compressor
rotation.
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1 INTRODUÇÃO
O uso da refrigeração, de forma geral, desempenha um importante avanço na quali-
dade de vida da sociedade. Tais evoluções podem ser vistas no cotidiano, como em condiciona-
dores de ar, para efeitos de controle térmico do ambiente, na conservação dos alimentos, para
aumentar a validade de utilização de alimentos perecíveis, na indústria farmacêutica, para trans-
porte adequado de vacinas e até na indústria do petróleo, para seu refino.No entanto, toda essa
evolução possuem desvantagens ambientais, já que sistemas de refrigeração requerem grande
consumo de energia elétrica para poder operar e as principais formas de geração de energia
utilizada por vários países são provenientes de hidrelétrica ou termoelétrica.
Relacionado a esses dois fatores, é de grande importância estudos para desenvol-
vimentos técnicos dos ciclos de refrigeração reais, a fim de obter melhor capacidade térmica
em detrimento a baixos consumos energéticos e, consequentemente, uma redução dos custos de
operação no funcionamento do sistema. Baseado nisso, a figura 1.1 demonstra um ciclo real de
refrigeração por compressão de vapor.
Figura 1.1 – Ciclo de refrigeração com fluido real
(ÇENGEL; BOLES, 2006)
O funcionamento desse ciclo pode ser descrito basicamente por 5 processos, tais
como:
∙ Compressão do fluido no estado de vapor superaquecido;
∙ Trocas térmicas com diminuição da temperatura do fluido e mudança da fase vapor supe-
raquecido para líquido comprimido, pelo trocador de calor (condensador);
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∙ Processo de estrangulamento do fluido devido um dispositivo de expansão, mudando a
fase do fluido para mistura de liquido-vapor;
∙ Processo de troca de calor com o ambiente a ser refrigerado, com alteração das condições
da mistura bifásica para vapor superaquecido;
∙ O fluido entra na linha de sucção do compressão, finalizando o ciclo.
Nota-se a relevância do entendimento sobre a utilização dos fluidos refrigerantes,
onde também desempenha um papel importante nas questões ambientais. Ocorreu, durante a
década de 30, a descoberta de que com adição de átomos de cloro e flúor em hidrocarbone-
tos, formavam fluidos refrigerantes com ótimas características termodinâmicas, além de baixa
flamabilidade e boa solubilidade em óleos lubrificantes.
A partir daí, deu-se início de uma era dominada pelos refrigerantes do tipo cloro-
fluorcarboneto (CFCs), dos quais destacavam-se o R11 e o R12, produzidos desde meados da
década de 30 e popularizados na década de 50, foram por muitos anos os refrigerantes mais
usados em aplicações de refrigeração e ar condicionado no mundo (DOMANSKI, 1999).
Contudo, na década de 70, descobriu-se os altos índices do Potencial de Destruição
de Ozônio (ODP) dos fluidos CFCs. Estes, uma vez liberados ao ambiente, fazem com que as
moléculas de cloro reajam com as de oxigênio presente na camada de ozônio, causando sua
destruição e comprometendo absorção de raios ultravioletas provenientes do sol. As principais
consequências deste fenômeno são o aumento de temperatura da terra, derretimento das geleiras
polares, aumento no nível do mar e até a extinção de espécies animais e vegetais.
Nesse sentido, com objetivo de substituir a utilização dos CFCs, adotou-se fluidos
do tipo hidroclorofluorcarbonetos (HCFCs), largamente utilizado pelo R22, devido a suas pro-
priedades termodinâmicas parecidas e pela menor quantidade de cloro em sua composição. No
entanto, essa era uma medida provisória, uma vez que os HCFCs também agridem a camada
de ozônio, mesmo que em menores quantidades. Foi então em 1987, no Protocolo de Montreal,
que estabeleceu-se prazos para a extinção da utilização desses fluidos refrigerantes.
Outro ponto importante que deve ser levado em consideração na substituição dos
fluidos refrigerantes é seu impacto econômico. Segundo Peixoto (2007), as estimativas indicam
300 milhões de toneladas de mercadorias continuamente refrigeradas, com enorme consumo
anual de eletricidade, e cerca de U$$ 100 bilhões de investimentos em maquinários e equipa-
mentos, sendo que este valor estimado dos produtos tratados por refrigeração é da ordem de
quatro vezes esta quantia. Isto é uma das razões porque o impacto econômico da eliminação
de substâncias químicas refrigerantes (tal como CFC’s e HCFC’s no futuro previsível) foram e
ainda são difíceis de calcular.
Foi, então, a partir da convenção com sede em Montreal, que começou a evolução
dos fluidos conhecidos como hidrofluorcarbonetos (HFCs), popularizado pelo R134a, na qual
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possui zero ODP. No entanto, esses fluidos apesar de não comprometerem a camada de ozônio,
possuem um alto potencial de aquecimento global (GWP). A tabela 1.1 mostra os índices de
ODP e GWP de alguns fluidos refrigerantes mais usados.









Conforme visto na tabela 1.1, por serem fluidos refrigerantes naturais e inóxio ao
meio ambiente, estudos vem sendo desenvolvidos para aplicação de hidrocarbonetos em siste-
mas de refrigeração, sendo o propano (R290) e o isobutano (R600a) os mais empregados.
De acordo com Almeida (2010), o isobutano é o hidrocarboneto mais comumente
utilizado. Na Europa é dominante em refrigeradores domésticos. Com quota de mercado de mais
de 95% em muitos países. Em 2004, 33% da produção mundial de refrigeradores domésticos e
freezers utilizaram isobutano. No mesmo ano, cerca de 200 milhões de gabinetes tinham sido
introduzidos desde sua introdução em 1993.
1.1 Objetivos
1.1.1 Objetivos Geral
Avaliar, experimentalmente, desempenho termodinâmico dos fluidos R134a e R600a
em um sistema de refrigeração por compressão de vapor com compressor de velocidade variável
(CVV) e válvula de expansão eletrônica (VEE).
1.1.2 Objetivos Específicos
∙ Explorar as variações do aparato experimental e elaborar estratégia para comparação ter-
modinâmica de ambos os fluidos;
∙ estudar o comportamento devido a substituição do fluido refrigerante;
∙ analisar a viabilidade da substituição do R134a pelo R600a.
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2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA
Para o estado da arte, foi dado ênfase na utilização do R600a como alternativa ao
R134a, sem deixar de analisar, ainda que superficialmente, outros tipos de refrigerantes. Ade-
mais, foram realizadas pesquisas sobre a influência do uso de compressores de velocidade va-
riável e válvula de expansão eletrônica.
2.1 Compressores de velocidade variável
No que se refere a economia no consumo de energia em condicionadores de ar,
Cohen et al. (1974) fizeram várias análises sobre a influência da temperatura ambiente, o efeito
da variação da capacidade do compressor e, também, no controle da fluxo da massa de fluido
refrigerante. No que tange o compressor do sistema, utilizando inversores que controlam a
frequência e voltagem de entrada do compressor, concluíram que é possível obter uma eco-
nomia no consumo elétrico entre 28 a 35%.
A fim de pesquisar a interação entre a variação na velocidade de rotação do com-
pressor em diversos compressores, Tassou e Qureshi (1998) compararam performances de diver-
sos compressores, entre eles o semi-hermético rotativo, compressor de palhetas e o compressor
alternativo, todos com capacidade de refrigeração nominal de 25 kW . De todas as comparações
feitas, apenas o alternativo apresentou aumento no COP com a redução da velocidade. No que se
refere a potência utilizada, o sistema apresentou uma redução de 12 a 24% no consumo de ener-
gia quando operou com compressor alternativo em comparação ao compressor convencional de
rotação fixa.
Em outra comparação sobre performances energéticas entre compressores de velo-
cidade variável (CVV) e de rotação fixa, Lida et al. (1982) verificaram uma redução do consumo
de potência, na ordem de 20 a 26%, quando o sistema trabalha com um compressor que varia
sua velocidade entre 750 rpm a 2250 rpm em comparação a um compressor de rotação fixa de
mesma capacidade nominal de refrigeração.
Nobrega et al. (2015) realizaram testes experimentais em um sistema de refrige-
ração com um compressor de velocidade variável e uma válvula de expansão termostática. Na
pesquisa, os autores tem o objetivo de comparar os COPs do sistema operando com variações na
rotação do compressor em relação a uma velocidade fixa. Observaram que os COPs do sistema
são maiores quando realizadas variações na velocidade do compressor para uma mesma carga
térmica, quando comparado com compressor de velocidade fixa, como observado na Figura 2.1.
Demostraram, ainda, a importância de usar compressores de velocidade variável em sistemas
que requerem variações na carga térmica, tornando um sistema mais eficiente do ponto de vista
energético.
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Figura 2.1 – COP de um compressor de velocidade fixa e um compressor de velocidade variável
em função da carga térmica nos experimentos de Nobrega et al. (2015).
Aprea et al. (2009) realizaram estudo para otimizar um sistemas de refrigeração por
compressão a vapor. Utilizaram um compressor de velocidade fixa que opera em carga parcial
controlado por um termostato, em comparação a um compressor de rotação variável operando
continuamente, variando sua velocidade em função da carga térmica requerida. Foi verificado
que um sistema com compressor de velocidade variável pode ser até 25% mais eficiente que
sistemas que operam com velocidade fixa, enquanto sistemas controlados por termostato podem
ser até 15% mais econômico que sistemas com velocidade fixa.
Riegger (1988) realizou estudos em uma bomba de calor com compressor alter-
nativo, rotativo e scrool, a fim de comparar seus desempenhos operando com frequências de
rotação diferentes. Concluiu que não é possível determinar de forma simples o melhor com-
pressor para uso em condições de rotação variável. Tal determinação depende das condições
operacionais, do custo de manutenção, da eficiência energética, ou da faixa de carga térmica
utilizada. Observou, ainda, que houve um aumento na eficiência mecânica do compressor a
medida que se diminuía a velocidade de rotação do compressor.
Karlsson (2007) objetivou seu estudo na investigação do potencial de optimização
da eficiência energética em bombas de calor, controlando a capacidade pela variação da ve-
locidade do compressor, da bomba e dos ventiladores, buscando, ainda, identificar a melhor
estratégia de operação entre eles. Para efeitos de comparação com o modelo de variação da
velocidade do compressor, utilizou-se um modelo de operação intermitente. Como resultado de
tal comparação, observou que o modelo que opera com variações na frequência do compressor
possui eficiência energética 30% maior que modelo intermitente.
Garcia (2006) realizou experimentos em um sistema de refrigeração por compressão
de vapor com um evaporador de tubos concêntricos resfriado a água e uma válvula de expansão
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termostática. Utilizou, ainda, um controlador difuso-adaptativo para controle da velocidade de
rotação do compressor e comparou com o sistema operando sob controle on-off. Como resul-
tado, observou que o controle on-off é ineficiente para manter o setpoint desejado (Figura 2.2).
No que se refere ao controle adaptativo, aplicou um conjunto de regras da lógica Fuzzy para
controle do setpoint, na qual foi possível observar uma redução de, aproximadamente, 25% na
potência elétrica do sistema.
Figura 2.2 – Comportamento das temperaturas no evaporador do sistema com controle On-Off
realizado por Garcia (2006).
Cuevas e Winandy (2001) analisaram um sistema de ar condicionado que dispõe
de um compressor scrool, modulado em controle on-off em comparação com um inversor de
frequência. O objetivo dos autores era de avaliar o desempenho termodinâmico para cada tipo
de controle do compressor. Os resultados do COP são apresentados na Figura 2.3, onde nota-se
uma melhoria no desempenho do sistema, para quase todas as faixas de carga térmica, quando
atuado com inversor de frequência em relação a modulação on-off.
Figura 2.3 – COP das três modulações em função da capacidade de refrigeração com carga
parcial e total por Cuevas e Winandy (2001).
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2.2 Válvula de expansão eletrônica
No que se refere a utilização de válvulas de expansão eletrônica, Yasuda (1994)
desenvolveu uma modelagem dinâmica para simular o controle da válvula por comando Pro-
porcional Integral Derivativo (PID). O principal objetivo da pesquisa foi avaliar as respostas da
modelagem em relação aos experimentos. Como resultado, obteve boa concordância entre os
resultados da simulação e os dados experimentais.
Ainda na utilização de um controlador PID, Outtagarts et al. (1997) avaliaram a mu-
dança da vazão mássica em função do projeto do evaporador. Para cada modelo de evaporador,
utilizou valores de superaquecimentos e vazões mássicas de refrigerantes distintos.
Costa (2014) propôs uma comparação entre dispositivos de expansão. Para realiza-
ção dos experimentos, utilizou um tubo capitar e uma válvula de expansão eletrônica, analisando
parâmetros como carga térmica, potência consumida e COP. Para todas as condições operaci-
onais, o sistema se mostrou mais eficiente operando com válvula de expansão eletrônica. Na
Figura 2.4, observa-se que o COP do sistema com VEE sempre foi maior do que o sistema
empregando tubo capilar como elemento expansor.
Figura 2.4 – COP com tubo capilar e com VEE em função da carga térmica no evaporador por
Costa (2014).
Marcinichen et al. (2004) efetuaram experimentos em um refrigerador doméstico
projetado com tubo capilar como dispositivo de expansão e, posteriormente, substituíram tal
dispositivo por uma válvula de expansão eletrônica para investigar os efeitos de abaixamento de
temperatura (pull-down) e o consumo de energia. Para avaliação de tempo de pull-down, foram
testados o compartimento do refrigerador carregados com latas de refrigerantes a temperatura
ambiente de 40,5oC até atingir 4,4oC. Os resultados mostraram que o consumo de energia e o
tempo para abaixamento de temperatura para o tubo capilar e VEE foram, respectivamente, de
15,5 kWh e 20h e de 10 kWh e 12h.
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Ainda em relação a comparação de desempenhos de sistemas de refrigeração com
diferentes dispositivos de expansão, Lago (2016) utilizou uma válvula de expansão termostática
(VET) contrapondo a VEE. Demonstrou, ainda, uma redução na potência consumida para quase
todas as faixas de cargas térmicas quando o sistema opera com VEE. Na Figura 2.5a, observa-se
que para as baixas rotações do compressor, o sistema com VEE teve potência consumida 7%
inferior que a VET, enquanto nas rotações mais altas, uma redução de 4%. No que se refere ao
COP, a Figura 2.5b mostra que a VEE otimiza o sistema em todas as rotações do compressor.
(a) Potência consumida em função da rotação do com-
pressor
(b) COP em função da rotação do compressor
Figura 2.5 – Potência consumida e COP em função da rotação do compressor para VEE e VET,
segundo Lago (2016).
2.3 Estudo com compressor de velocidade variável e válvula de expansão eletrônica
Lago (2016) realizou um estudo experimental em um sistema de refrigeração de
expansão com trocas térmicas indiretas, na qual se utiliza de duas unidades: uma principal e
uma secundária. Em sua unidade primária, foi montado um aparato com compressor de veloci-
dade variável e válvula de expansão eletrônica em comparação ao sistema com compressor de
velocidade variável e válvula de expansão termostática. Para ambos os casos, o uso do CVV se
mostra bem interessante no que diz respeito ao controle da carga térmica, controlando também
o consumo a potência consumida. Na comparação entre os mecanismos dispostos, o conjunto
com CVV e VEE apresenta melhor desempenho em todos os parâmetros analisados, visto que
a utilização da VEE reduz as pressões e temperaturas de evaporação e condensação, e como
consequência, um menor consumo de energia elétrica pelo compressor.
Carvajal (2004) investigou as influências de controle em um compressor de rotação
variável e uma válvula de expansão. Para o controle deste, foi desenvolvido um sistema ele-
trônico a partir de uma válvula de expansão termostática convencional, retirando a câmara do
bulbo e acrescentando um motor de passo acoplado ao sistema multiplicador de torque, como
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na Figura 2.6. Nos testes iniciais, monitorou o grau de superaquecimento através da abertura
da válvula de expansão, com o compressor operando em capacidade máxima. Posteriormente,
utilizou lógica difusa, para o controle simultâneo da velocidade do compressor e válvula de
expansão. Os resultados mostraram boa estabilidade do sistema de controle, garantindo valores
de superaquecimentos abaixo de 1oC para todas as faixas de carga térmica.
Figura 2.6 – Configuração da válvula de expansão termostática modificada por Carvajal (2004).
Garcia (2004) efetuou análises experimentais em um sistema de refrigeração por
compressão a vapor com compressor semi-hermético, um variador de frequência para controle
da velocidade do compressor e uma VEE, além dos outros equipamentos básicos de um sistema
frigorífico. Foi aplicado um conjunto de lógica Fuzzy para controle dos principais componentes
de refrigeração. No que se refere ao compressor foi usado controle Fuzzy-adaptativo, já para a
válvula de expansão Fuzzy-PI. Os resultados validaram a estratégia de controle de forma a obter
bom desempenho do sistema de refrigeração, sobretudo na resposta e sensibilidade do grau de
superaquecimento, que manteve-se entre 2oC e 7oC, para faixas de operação do compressor
entre 30 Hz e 40 Hz, na qual obteve consumo energético de 20%.
2.4 Estudo entre fluidos refrigerantes
Uma vez que a utilização dos fluidos como R12 e R134a acarretam prejuízos ao
meio ambiente, devido às elevadas taxas de potencial de destruição da camada de ozônio e
aquecimento global, Maclaine-Cross e Leonardi (1995) estudaram a eficácia e segurança do
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Gás Liquefeito de Petróleo (GLP) em sistemas de refrigeração. Pelos levantamentos, os autores
observaram que na Alemanha cada vez mais adotam-se GLPs em refrigeradores domésticos,
como resultado, notou-se um aumento no consumo energético de 10% a 20% em relação ao
R12, R22 ou R134a. Já nos Estados Unidos, a maior parte dessas substituições foram em ar
condicionado automotivo e se mostraram muito viáveis devido ao alto custo de reparo do R12
e R134a. No que se refere à segurança em sistemas de refrigeração de grande porte, concluíram
que uma boa ventilação nas casas de máquinas era a precaução correta para neutralizar riscos
de explosão.
Radermarcher e Kim (1996) fizeram uma síntese dos estudos desenvolvidos em re-
frigeradores domésticos, analisando as possíveis substituições para substância pura de propano
e isobutano. Constatou que é possível obter melhoria no desempenho que varia de 2% a 6%
para substâncias pura e de até 10% para casos de misturas binárias das substâncias.
Santos (1996) utilizou um sistema frigorífico de pequeno porte, projetado para ope-
rar com R12, e realizou um processo de drop-in avaliando misturas de hidrocarboneto R260 e
R600a, nas proporções de 60/40, 46/54 e 20/80. Nesse sentido, os parâmetros considerados em
seus experimentos foram COP, pressões, relações de pressões, temperatura de descarga, conden-
sação, evaporação, abaixamento da temperatura e superaquecimento. Concluiu que a mistura em
proporção 60/40 é mais interessante para substituição do R12, por ter temperaturas mais baixas
da bancada experimental, apesar do aumento de 2,5% no consumo de energia elétrica.
Purkayastha e Bansal (1998) efetuaram experimentos para avaliação da perfor-
mance do GLP como provável substituto do R22 em sistemas de bomba de calor. A composição
do GLP utilizado foi de propano (98,95%), etano (1,007%), isobutano (0,0397%) e outras subs-
tâncias em menores concentrações. Os testes realizados em laboratórios foram feitos com um
condensador de capacidade máxima de 15 kW e como estratégia, adotou-se a fixação das tem-
peraturas de condensação em 35oC, 45oC e 55oC, variando então, a temperatura de evaporação
na faixa de -15oC a 15oC. Ainda em relação a estratégia experimental, foi realizada fixação do
superaquecimento e subresfriamento em 1K e 8K, respectivamente. Os resultados mostraram
que a mistura de hidrocarboneto obteve menores valores de vazão mássica e temperaturas de
descarga do compressor, todavia, o COP foi 12% superior em relação ao R22.
Hammad e Alsaad (1999) efetuaram testes experimentais em refrigerador domés-
tico, para avaliação de parâmetros como capacidade de evaporação, potência de compressão,
COP e curvas de resfriamento. Sem que haja necessidade de alterações nos equipamentos do
refrigerador, foi realizada a substituição do fluido refrigerante R12 por misturas de hidrocar-
bonetos em diferentes concentrações e, posteriormente, analisados os resultados. A mistura
composta por 50% propano/38,3% butano/11,7% isobutano obteve melhor desempenho, com
COP de 3,7 em oposição ao COP de 3,6 do R12.
Ainda em relação a comparação de misturas de hidrocarbonetos (R290/R600a)
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como provável substituto de do CFC12, Jung et al. (2000) realizaram testes em dois refrige-
radores domésticos, um de 299 L e outro 465 L. O comportamento dos fluidos refrigerantes
se mantiveram constante durante os teste em ambos refrigeradores, exceto pela mudança nas
dimensões dos tubos capilares e pela quantidade de carga de fluido injetada no sistema. Como
resultado, observaram que a composição do R290 em proporção de 20% a 60% teve eficiência
de 2,3% superior em relação as outras proporções dos hidrocarbonetos. Já os testes de abaixa-
mento de temperatura e consumo de energia, indicaram um aumento de 3% a 4% em relação ao
R12.
Em outro estudo experimental que aspira a substituição do R12 em refrigeradores
residenciais, Tashtoush et al. (2002) propuseram misturas HC/HFC. Os resultados da mistura de
R290/R600a/R134a nas composições em massa de 25:25:30 apresentaram performances muito
semelhantes a do R12 relativo a carga de 210g. Concluiu que a substituição é viável economi-
camente e que não há necessidade de substituição do óleo lubrificante.
Wongwises e Chimres (2005) realizaram experimentos em um refrigerador domés-
tico para avaliar os desempenhos termodinâmicos de misturas de hidrocarbonetos e hidroflu-
orcarbonetos como substitutos do R134a. Os experimentos foram executados sob as mesmas
condições de temperatura ambiente e avaliaram parâmetros como consumo energético, potên-
cia do compressor e temperaturas e pressões na entrada e saída do compressor e, ainda, a dis-
tribuição da temperatura no compartimento interno do refrigerador. Os resultados mostraram
que misturas nas proporções de 60% e 40% de R290 e R600, respectivamente, são os melhores
substitutos ao R134a, uma vez que apresentaram menores consumos de energia.
Fatouh e Kafafy (2006) analisaram um sistema de refrigeração sob simulações com-
putacionais na avaliação do comportamento com diferentes fluidos refrigerantes, entre eles:
R134a, R290, R600, R600a e misturas desses hidrocarbonetos em diversas frações de massa.
As simulações foram feitas com variações nas temperaturas de evaporação e condensação, de
-35oC a -10 oC e 40 oC a 60 oC, respectivamente. Os resultados mostraram que o propano puro
não é um bom substituto ao R134a, devido às elevadas pressões e reduzidos valores de COP.
O butano apresentou desempenhos interessantes, no entanto requer a mudança do compressor.
Já misturas de hidrocarbonetos com frações de propano entre 50% a 70% foram mais eficiente
que o R134a.
Sattar et al. (2007) realizaram experimentos de substâncias puras de butano, isobu-
tano e misturas de propano, butano e isobutano em um refrigerador doméstico projetado para
operar com R134a como fluido refrigerante. Analisaram a influência da temperatura de evapo-
ração e condensação no COP, no efeito de refrigeração, no trabalho de compressão e no calor
rejeitado ao ambiente. Os testes foram realizados com cargas de 140g de R134a e aproxima-
damente 70g dos HCs e suas misturas. Foi verificado um consumo de 2% a 3% com o sistema
usando butano e isobutano em relação ao hidrofluorcarboneto a temperatura ambiente de 28oC.
É possível observar na Figura 2.7, uma progressão do COP a medida que aumenta a temperatura
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de evaporação. Nota-se também, um desempenho ligeiramente superior do isobutano e butano
em relação ao R134a, tornando viável a substituição do fluido.
Figura 2.7 – Influência da temperatura de evaporação no COP, nos experimentos de Sattar et al.
(2007).
Em outra pesquisa sobre comparações termodinâmicas entre fluidos refrigerantes,
Arini (2008) utilizou um mini-tanque de resfriamento de leite para análises entre o R290 como
drop-in do R22. Para tais análises, foram aplicadas hipóteses de regime permanente desenvol-
vidas na primeira e segunda lei da termodinâmica. Foi verificado que o R290 é uma alternativa
muito viável para substituir o R22, devido aos desempenhos energéticos e exergéticos levemente
superiores.
Urbano (2008) analisou indicadores de desempenho como capacidade de refrigera-
ção e COP de um condicionador de ar tipo janela, operando com R600a e R290 (propano) como
prováveis substitutos do HCFC R22. Para analisar os parâmetros termodinâmicos, variou-se a
temperatura de evaporação e analisou os desempenhos energéticos do sistema, utilizando o
software Engineering Equation Solver (EES) como ferramenta para os cálculos. Como pode-se
observar na Figura 2.8a e 2.8b, apesar do R600a ter COP superior aos fluidos refrigerantes ana-
lisados, sua capacidade frigorífica foi ligeiramente inferior ao R290. E por fim, o autor concluiu
que esses hidrocarbonetos são os substitutos ideais ao R22.
Lobosco (2009) propôs uma análise estatística, através de simulações computacio-
nais, para avaliação de desempenhos termodinâmicos e ambientais de um ciclo de refrigeração
por compressão a vapor. Para essas simulações, foram manipulados diversos refrigerantes pu-
ros, como R134a, R290, R152a e R600a e, ainda, misturas binárias dessas mesmas substâncias.
Em seus resultados, mostrou que o isobutano e suas misturas obtiveram melhores desempenhos,
tanto termodinamicamente quanto em critérios ambientais.
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(a) Capacidade frigorífica em função da temperatura de
evaporação.
(b) COP em função da r temperatura de evaporação.
Figura 2.8 – Capacidade frigorífica e COP em função da temperatura de evaporação em testes
realizados por Urbano (2008).
Com objetivo de reduzir a utilização de fluidos refrigerantes com alto GWP, Mohan-
raj et al. (2009) conduziram experimentos em um refrigerador de 200 L para verificar o desem-
penho da mistura R290/R600a com massa de 45,2: 54,8 em comparação ao R134a com massa
de 110 g. Os testes foram feitos em diferentes temperaturas ambientes e ciclagem (ON/OFF)
na temperatura ambiente de 32oC. Os resultados revelaram que a mistura de hidrocarbonetos
apresentaram reduzidos valores de consumo de energia, abaixamento de temperatura, funciona-
mento em ciclagem, de 11,1%, 11,6% e 13,2%, respectivamente, e o COP foi de 3,25 a 3,6%
superior em relação ao R134a.
Almeida (2010) objetivou seus estudos em analisar o comportamento de mistura
zeotrópica em refrigerador doméstico e verificar o abaixamento de temperatura da mistura
R290/R600a (50:50) como drop-in do R134a. Primeiramente, desenvolveu-se uma análise com-
putacional para obter características termodinâmicas em diversas proporções da mistura e, pos-
teriormente, realizou ensaios experimentais para verificar o abaixamento de temperatura utili-
zando os fluidos refrigerantes testados. Como resultado, observou que a mistura em frações dos
hidrocarbonetos foram ligeiramente inferiores no que tange a sua eficiência energética.
Rasti et al. (2013) realizaram um estudo experimental para verificar a viabilidade
da substituição dos hidrocarbonetos R436a (46% de isobutano e 54% de propano) e R600a
(isobutano) em relação ao HFC R134a. Para realização dos experimentos, foi manipulado um
refrigerador doméstico utilizando compressores projetados para operar com R600a e outro com
R134a e verificou-se, principalmente, o consumo de energia elétrica. Em seus resultados, para
testes com compressor de R134a, observou-se uma redução da potência do compressor de 14% e
7% operando, respectivamente, com R436a e R600a em relação ao R134a. Já para o compressor
projetado para hidrocarboneto, foi observada uma redução de 14,6% e 18% quando utilizado
R436a e R600a, respectivamente.
Mishra (2013) realizou um trabalho teórico utilizando simulações numéricas para
análises energéticas e exergéticas de diversos fluidos refrigerantes, entre eles R134a, R290,
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R600a, R1234yf, R1234ze, R404a, R152a e os convencionais R12 e R502. Em sua metodologia,
trabalhou com sistemas de múltiplos evaporadores e compressores, alternando-os em série e
paralelo, logo apresentou resultados para cada uma dessas combinações. Dessa forma, o COP
e a eficiência exergética foram bem similares para os fluidos R152a e R600a apresentando um
aumento de 12 a 23% em relação ao R404a.
Ademais, em outro estudo comparativo sobre desempenhos dos fluidos refrigeran-
tes, Yu e Teng (2014) desenvolveram estudos em um refrigerador de pequeno porte com projeto
inicial operando com R134a. Nesta comparação, realizaram testes com cargas de diferentes
proporções do R290 e R600a e obtiveram resultados iniciais não muito interessantes para subs-
tituição ao R134a devido a maiores valores de consumo energético. Posteriormente, realizaram
um dimensionamento no tubo capilar do refrigerador, o que acarretou em melhores eficiências,
viabilizando assim, a substituição ao fluido HFC.
Rawani et al. (2016) buscaram analisar os parâmetros como efeito de refrigera-
ção, trabalho de compressão, pressões, razões de pressão e COP em função da variação das
temperaturas de evaporação e condensação do sistema de refrigeração para várias frações da
misturas dos hidrocarbonetos R290 e R600a em relação ao R134a. Em suma, constataram que
os hidrocarbonetos possuem efeito de refrigeração e trabalho de compressão muito maiores que
o hidrofluorcarboneto, mas que essa diferença compensa no cálculo da eficiência energética,




Uma fase preliminar para realização dos experimentos é o conhecimento do ciclo
de refrigeração por compressão de vapor. Essa fase assegura a correta estratégia para os cálcu-
los, uma vez que são garantidas hipóteses corretas, sem violar leis termodinâmicas, e adotam-se
pontos estratégicos para coleta das propriedades necessárias para obtenção de futuros resulta-
dos.
Com base nisso, a Figura 3.1 apresenta o diagrama de um sistema de refrigeração
com fluido real, em que é possível considerar pressões iguais entre descarga do compressor e
na saída do condensador. Como visto anteriormente (fig. 1.1), em processos reais, a pressão na
saída do compressor é ligeiramente maior que na saída do condensador, no entanto, tal diferença
não acarreta em muitas mudanças nos desempenhos do sistema. Essa mesma consideração pode
ser feita nos pontos 4 e 1 do diagrama, que representam a saída do dispositivo de expansão e a
sucção do compressor, respectivamente. Mediante isso, para aquisição da pressão, um medidor
é posicionado na saída do condensador e outro na entrada do compressor, como visto na Figura
3.2 que representa o diagrama esquemático da bancada experimental.
Figura 3.1 – Diagrama p-h.
Fatouh e Kafafy (2006)
Outro ponto a ser observado no diagrama p-h, é a não variação da entalpia nos
pontos 3 e 4, uma vez que o processo em válvulas são considerados isoentálpicos. O processo
indicado por 1 e 2is é de um sistema de refrigeração com fluido ideal, devido a negligência
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das irreversibilidades presentes na compressão do fluido refrigerante. A mudança do estado
1 para o estado 2 é considerado um processo real e a entropia no segundo estado é maior
que o primeiro, uma vez que esse processo contabiliza as irreversibilidades da compressão do
fluido. Para a aquisição de propriedades fundamentais aos cálculos dos desempenhos, o sistema
foi instrumentado estrategicamente com medidores de pressão, temperatura e vazão, conforme
estudos feitos pelo diagrama da Figura 3.1.
Figura 3.2 – Diagrama da bancada experimental
O sistema de refrigeração do experimento simula um sistema de expansão indireta
com resfriamento de água gelada, em que é dividido em duas unidades: uma primária e outra se-
cundária, como na Figura 3.2. A primeira unidade é composta por um compressor de velocidade
variável, um condensador de ar forçado, uma válvula de expansão eletrônica e um evaporador
de fluxo contracorrente. O fluido que circula nessa unidade é o R134a e posteriormente substi-
tuído pelo R600a, a fim de realizar comparações entre o comportamento de ambos. Já a unidade
secundária, dispõe de um conjunto motobomba para circulação do fluido secundário e um fan
coil para retirada de carga térmica do ambiente. O fluido secundário que circula por essa uni-
dade é um composição de 80% álcool etílico e 20% água, tal mistura é importante para garantir
que não haverá o congelamento na troca de calor entre as duas unidades. Os equipamentos dessa
unidade são controlados por inversores de frequência.
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Esse sistema tem a função de um condicionador de ar, em que a unidade primária
gera um potencial de abaixamento na temperatura do fluido da unidade secundária, uma vez que
ocorrem trocas de calor por condução no evaporador de fluxo contracorrente. Como resultado,
o fluido secundário com baixa temperatura segue para o fan coil, onde é realizada a troca de
calor por convecção, reduzindo a temperatura ambiente e garantindo um conforto térmico.
É interessante a utilização desse sistema em aplicações de grandes cargas térmicas
ou para múltiplos evaporadores, já que para a mesma aplicação, sistemas de expansão direta
acarretam problemas no controle da capacidade em cargas parciais e comprometem também o
retorno de óleo para o compressor.
Esses sistemas de água gelada são uma solução para eliminar os problemas cres-
centes em sistemas de refrigeração, quando há necessidade de diversos evaporadores. Todas
as serpentinas evaporadoras dispersas nas várias unidades evaporadoras são consolidadas em
um dispositivo – um resfriador (ou evaporador). O resfriador é, então, uma parte da unidade
condensadora formando um “resfriador de líquido”. O sistema fica, então, centralizado e o eva-
porador produz água gelada que, por sua vez, é circulada pelas bombas de água gelada aos fan
coils (SILVA, 2006).
Uma vez entendido o ciclo de refrigeração, a bancada experimental e definidos os
pontos de coletas de dados do sistema, a fase seguinte será de definição das hipóteses admitidas
para o volume de controle em cada equipamento no sistema de refrigeração. Essa fase é im-
portante para definição dos cálculos de desempenhos, que serão exibidos na próxima seção. A
Tabela 3.1 mostra as hipóteses para cada equipamento do conjunto de refrigeração. Observa-se
que uma consideração comum entre eles é o critério de regime permanente, onde são coletados
os dados após a estabilização das propriedades.
Tabela 3.1 – Hipóteses admitidas
Volume de controle Hipóteses
Compressor Adiabático
Condensador Não realiza trabalho
Válvula de expansão Adiabático e não realiza trabalho
Evaporador Não realiza trabalho
Não obstante a isso, do ponto de vista da realização dos experimentos, algumas es-
tratégias devem ser adotadas, uma vez que o sistema possui uma grande quantidade de possíveis
variações. Entre essas variações, destacam-se as mudanças na frequência de operação do com-
pressor, onde é possível notar, como consequência, variações nas pressões, vazões mássicas,
cargas térmicas e potência consumida. Outra possível modificação de parâmetro é a rotação da
bomba, dos quais alteram valores de vazão mássica do fluido secundário. Além disso, mediante
varições da rotação dos ventiladores do fan coil, observa-se intercorrências na temperatura de
evaporação do ciclo.
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Para efeitos de comparação termodinâmicas entre os fluidos, serão fixados valores
de vazão mássica do fluido secundário, da temperatura de evaporação e condensação, além do
superaquecimento. As variações dos sistema são feitas na rotação do compressor. Na fase de
resultados serão mostrados valores para melhor entendimento dos parâmetros fixados.
3.2 Formulação matemáticas
Todas as equações para cálculo de desempenho são baseadas na equação da con-
servação de energia para volume de controle (eq. 3.1). O primeiro termo (dEvcdt ) representa a
taxa temporal de variação da energia contida no interior do volume do controle no instante t,
o segundo termo (Q˙vc) é a taxa líquida na qual a energia está sendo transferida para dentro do
volume de controle por transferência de calor no instante t, o terceiro (W˙vc) é a taxa líquida na
qual a energia está sendo transferida para fora do volume de controle pelo trabalho no instante
t, já o quarto e quinto termos representam a taxa líquida de transferência de energia para dentro


















onde m˙ representa a vazão mássica em kg/s, h é a entalpia específica em kJ/kg, V a velocidade
do escoamento dada por m/s, z a variação de altura do fluxo em m, g é aceleração gravitacional
emm/s2 e os subscritos e e s significam, respectivamente, entrada e saída do volume de controle.
Com admissão do critério de regime permanente para todo o sistema (dEvcdt = 0),
bem como a negligencia das energias cinéticas (V = 0) e potencias (z= 0) do ciclo, a equação










Admitindo, ainda, a vazão mássica igual para todo o sistema, tem-se:
W˙vc = Q˙vc+ m˙(he−hs) (3.3)
Com base nesta equação e com as hipóteses admitidas na Tabela 3.1, é definida a
carga térmica do evaporador (Q˙evaporador) como:
Q˙evaporador = m˙re f rigerante(h1−h4) (3.4)
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Em que h1 representa a entalpia na entrada do compressor e h4 a entalpia da saída do
dispositivo de expansão. A carga térmica do fluido secundário (Q˙ f s) que passa pelo evaporador
pode ser definida como:
Q˙ f s = m˙ f s(hs−he) (3.5)
Mas a diferença de entalpia na saída e entrada do fluido secundário é dada por:
hs−he =Cp(T6−T5) (3.6)
onde Cp é o calor específico do fluido secundário dado por kJ/kgoC. Portanto, a equação final
da carga térmica do fluido secundário se resume a:
Q˙ f s = m˙ f sCp(T6−T5) (3.7)
A vazão mássica do fluido refrigerante (m˙re f rigerante) é obtida pela igualdade entre
a quantidade de calor trocada pelo evaporador, como na equação 3.8.
Q˙evaporador = Q˙re f rigerante =−Q˙ f s (3.8)
Assim, combinando as equações 3.4, 3.7 e 3.8, conclui-se que a vazão mássica do
fluido refrigerante é uma função direta do calor específico, da variação de temperatura e da
vazão mássica do fluido secundário e indireta da variação de entalpia do fluido refrigerante que
passa pelo evaporador, como na equação abaixo.
m˙re f rigerante =
m˙ f scp (T5−T6)
h1−h4 (3.9)
Já o COP é uma divisão entre o efeito desejado pela energia consumida para tal





onde W˙real é potência real do compressor em W , adquirida por um medidor e potência. Mas,






O superaquecimento (Sa) também é um parâmetro importante na análise do sistema,
visto que o controle da passagem do fluido pela válvula de expansão é feita por esse parâmetro,
e pode ser definida, matematicamente, por:
Sa = T1−Tevaporacao (3.12)
Para resolução dessas equações, utilizou-se o software EES, na qual possui as tabe-
las termodinâmicas de cada um dos fluidos refrigerantes, facilitando os cálculos. O programa
com as equações pode ser visto no Anexo A.
3.3 Unidade primária
Um sistema de refrigeração por compressão a vapor pode ser dividido em duas par-
tes: alta e baixa pressão. A primeira é composta pelo compressor, da linha de exaustão passando
pelo condensador e seguindo até a entrada do dispositivo de expansão. Já a linha de baixa pres-
são compreende da saída do dispositivo de expansão, passando pelo evaporador até a linha de
sucção do compressor.
O compressor é o principal componente do sistema de refrigeração. Nele é gerado o
potencial de refrigeração, fazendo com que o fluido refrigerante percorra todos os componentes
do sistema, realizando trocas de calor a fins específicos, como de refrigeração ou aquecimento.
Existem dois tipos usuais de compressores: deslocamento positivo e o deslocamento
dinâmico. No primeiro, o fluido é comprimido através da redução de volume de uma câmara
isolada e pode ser subdividido em alternativo e rotativo. Em compressores de deslocamento
dinâmico, a compressão ocorre pelo incremento de velocidade do fluido e por sua passagem em
um difusor e são subdivididos em centrífugos e axiais (MOREIRA, 1991).
Para realização dos experimentos, foi utilizado um compressor de deslocamento po-
sitivo do tipo alternativo e hermético de rotação variável, da fabricante Embraco. Este tipo de
compressor é comumente usado em sistemas que se deseja controlar a capacidade de refrigera-
ção requerida. Outra vantagem desse compressor é que são mais silenciosos que os convencio-
nais. A Figura 3.3 ilustra o compressor da bancada experimental e a Tabela 3.2 apresenta suas
características técnicas.
A Figura 3.4 apresenta a faixa de frequência e rotação em que o compressor VEG-
Y8H opera. O eixo da abscissa representa a frequência em Hz e o eixo da ordenada a velocidade
em rpm.
O acionamento do compressor só é possível mediante o envio de um sinal de onda
quadrada com 5 volts pico a pico e frequências que variam entre 53,4 a 150 Hz. O equipamento
utilizado para fornecer esse sinal foi o gerador de sinal da empresa Agilent Technologies, mo-
delo 33220A, ilustrado na Figura 3.5.
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Figura 3.3 – Compressor e condensador da bancada experimental
Este gerador pode criar sinais de onda quadrada com ascensão máxima de 20 MHz
e ondas triangulares de até 200 kHz, utilizando técnica direta de síntese digital (DSD) para gerar
sinais de saída estáveis, precisos, de baixa distorção e ondas senoidais limpas. As características
técnicas do gerador são apresentadas na Tabela 3.3.










Tabela 3.3 – Características técnicas do gerador de sinal
Dados do gerador de sinal
Modelo 33220A
Temperatura de operação 0o a 55 oC
Consumo máximo de energia 50 V A
Faixa de variação de onda quadrada 1µHz até 20MHz
Fabricante Agilent Technologies
O condensador utilizado nos experimentos foi produzido pela empresa Elgin, mo-
delo CDE 2778 e pode ser visto na Figura 3.3. Esse, é um trocador de calor de ar forçado,
produzido com tubos de cobre em sua estrutura, garantindo mais eficiência no rejeito de calor e
sua capacidade térmica é de 559,3 W .
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Figura 3.4 – Relação entre frequência e velocidade do compressor utilizado no experimento.
O evaporador da bancada de refrigeração é um trocador de calor de fluxo contra-
corrente e de tubos concêntricos, um esboço do modelo de evaporador é apresentado na figura
3.6 . O duto interno tem dimensões de 1300 mm de comprimento e 6 mm de diâmetro e por ele
circula o fluido refrigerante, já o duto externo, onde circula o fluido secundário, tem diâmetro
interno de 17 mm.
Os tubos concêntricos direcionam os fluidos em direções opostas e suas respectivas
temperaturas variam da entrada para a saída. Esse evaporador tem capacidade de troca de calor
de 700 W .
Figura 3.5 – Gerador de sinal da fabricante Agilent Technologies utilizado na bancada experi-
mental.
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Figura 3.6 – Evaporador de fluxo contra-corrente e tubos concêntricos utilizado na bancada ex-
perimental.
Depois da análise do compressor, do condensador e do evaporador, resta somente
a análise do dispositivo de expansão para completar o estudo dos elementos básicos do ciclo
de compressão a vapor. Esse dispositivo tem duas finalidades: a de reduzir a pressão do fluido
refrigerante líquido e a de regular a vazão do refrigerante que entra no evaporador (STOECKER;
JONES, 1985).
O dispositivo de expansão utilizado nos experimentos é uma válvula de expansão
eletrônica da fabricante Carel, modelo E2V03, ilustrado na Figura 3.7 e suas características
técnicas apresentadas na Tabela 3.4. Essa válvula tem capacidade de refrigeração máxima de
1,3 kW . Esse tipo de válvula promove um controle mais preciso e eficiente do fluido refrigerante,
contribuindo para melhorias na eficiência do sistema. Seu funcionamento é dado por um motor
de passo, onde o mecanismo interno converte o movimento giratório em deslocamento axial,
controlando a passagem de fluxo refrigerante. A Figura 3.8 ilustra o esquema interno da válvula
com motor de passo e a Tabela 3.5 apresenta as características técnicas do estator.
Figura 3.7 – Válvula de expansão eletrônica (VEE) modelo E2V03 da empresa Carel utilizada
na bancada experimental.
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Tabela 3.4 – Características técnicas da válvula de expansão eletrônica.
Dados da válvula de expansão eletrônica
Modelo E2V03
Refrigerantes R22, R134a, R410a, R600a, R290 e outros
Capacidade máxima 1,3 kW
Temperatura do refrigerante -40o C a 65o C
Temperatura ambiente -30o C a 50o C
Pressão máxima de trabalho 60 bar
Fabricante Carel
Figura 3.8 – Detalhes da válvula de expansão eletrônica E2V03 Carel.
Tabela 3.5 – Características técnicas do estator com motor de passo.
Dados do estator
Tensão de alimentação 12 V
Corrente de fase 450 mA
Frequência de controle 50 Hz
Avanço/Passo 0,03 mm
Resistência por fase 36 Ohm
Total de passos 480
Conexão 4 fios
Fabricante Carel
O acionamento e controle da válvula é feito por um driver que envia um sinal de
baixa tensão ao rotor interno da válvula, fazendo-a girar em sentido horário ou anti-horário.
Esse drive é do tipo EVD Evolution, modelo EVD000E50, de fabricação da empresa Carel,
ilustrado na Figura 3.9 e com suas características técnicas apresentadas na Tabela 3.6.
O drive tem a função de controlar o grau de superaquecimento da unidade primária
de refrigeração. Para isso, é necessário conectar no controlador uma sonda de aquisição da
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pressão e temperatura de saída do evaporador. Feito isso, o passo posterior é selecionar o fluido
refrigerante utilizado, o modelo de válvula e aplicação do sistema.
Figura 3.9 – Drive controlador da válvula de expansão eletrônica.




Alimentação das sondas 12 Vdc±10%
Conexão digital Corrente de fechamento 5 mA; L< 30 m
Conexão Cabo isolado a 4 pólos
Saída do relé Normalmene aberto; 5a, 250 Vac
Fabricante Carel
No visor do EVD, é possível observar informações dos medidores de pressão e
temperatura, o percentual de abertura da válvula, o valor do superaquecimento calculado, além
da quantidade de passos dado pelo rotor.
3.4 Unidade secundária
O sistema de refrigeração da presente pesquisa, simula um condicionador de ar,
onde a unidade primária troca calor com uma carga térmica entre o evaporador e a unidade
secundária. A partir daí, esse potencial de refrigeração, diminui a temperatura do fluido secun-
dário que segue para o fan coil, onde ocorrerão trocas de calor por convecção, a fim de realizar
o conforto térmico de um determinado ambiente.
A bomba é responsável por fazer a circulação da solução de fluido secundário e de
transferir a capacidade térmica proveniente do evaporador até o ventilador. O conjunto moto-
bomba, utilizado nos experimentos, é do tipo monobloco com junta de vedação mecânica e tem
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sua rotação controlada por inversor de frequência. A Figura 3.10 ilustra o conjunto motobomba
da bancada e suas características técnicas apresentadas na tabela 3.7.
Figura 3.10 – Bomba hidráulica para circulação do fluido secundário, utilizada na bancada ex-
perimental.
Tabela 3.7 – Características técnicas da bomba hidráulica.
Dados da bomba
Modelo P 500T
Alimentação 220 Vac trifásico
Potência 368 W
Vazão 5 a 40 L/min
Altura 5 a 38 mca
Rotação 0 a 3450 rpm
Fabricante KSB
O componente direto para o tratamento do ar, do controle térmico e da retirada da
carga térmica do ambiente é o fan coil. O modelo utilizado na bancada pode ser visto na figura
3.11. O fan coil é composto por um trocador de calor do tipo gás-líquido, com capacidade de
600 W e de um ventilador, que tem o controle de sua rotação variando de 0 a 350 rpm. Na
Tabela 3.8 contém alguns dados do projeto desse equipamento.
A fim de realizar o controle de rotação da bomba e do ventiladores do fan coil,
são utilizados dois inversores de frequência, como mostrado na Figura 3.12. Esses inversores
alteram a frequência de alimentação dos motores, fazendo variações tanto na vazão mássica do
fluido secundário, quanto na ventilação do fan coil.
Os inversores da bomba e do fan coil possuem entrada analógica 0 a 10 Vcc e
alteram a rotação do motor na faixa de 0 a 3600 rpm. As Tabelas 3.7 e 3.10 apresentam carac-
terísticas técnicas para o inversor da bomba e fan coil, respectivamente.
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Figura 3.11 – Fan coil utilizado na bancada experimental.
Tabela 3.8 – Características técnicas do fan coil.
Dados do fan coil
Alimentação 220 Vac trifásico
Potência 184 W
Capacidade de refrigeração 600 W
Máxima vazão de ar 8,5 m3/min
Altura 5 a 38 mca
Rotação 0 a 3450 rpm
Tabela 3.9 – Características técnicas do inversor de frequência da bomba.
Dados do inversor da bomba
Alimentação 220 Vac trifásico
Potência 1,5 W
Entrada 1/3 AC 230 V 50/60 Hz
Saída 3 AC 0 a 360 Hz
Modelo DF-5-322-1K5
Fabricante Moeller
Tabela 3.10 – Características técnicas do inversor de frequência do fan coil.
Dados do inversor do fan coil
Alimentação 220 Vac trifásico
Potência 0,75 W
Entrada 1/3 AC 230 V 50/60 Hz




Figura 3.12 – Painel com inversores de frequência da bomba e do fan coil.
3.5 Medição e aquisição de dados
Para realização da estratégia e cálculo do desempenho, é desejável o correto mo-
nitoramento das operações do sistema. Para isso, foi necessário implementar um conjunto de
medidores de temperatura, pressão e vazão na bancada, além, ainda, de um módulo de aquisição
de dados para leitura e armazenamento dessas condições operacionais.
As temperaturas foram medidas por dois termopares e quatro termoresistores (RTD).
Os termopares utilizados foram do tipo T com plug para tubulação, adequados para medidas em
ambientes úmidos com presença de substâncias corrosivas. A Figura 3.13a ilustra esse termo-
par e a Tabela 3.13a mostra as características técnicas do termopar. Esse medidor é formado por
fios de cobre e constantan, sendo o primeiro o polo positivo e o segundo o polo negativo. Sua
medição compreende a faixa de -200 oC a 370 oC.
Já as termoresistências utilizadas, são do modelo PT100 de três fios, construído com
resistência de platina. Esse tipo de medidor garante medidas mais precisas, possui uma ampla
faixa de operação, que compreende entre -200oC a 1000oC, dispensa uso de fios especiais e não
possui limitação para distância de operação. A Figura 3.13b ilustra o medidor utilizado.
Para obter valores da pressão do sistema, foram utilizados dois transmissores de
pressão manométrica, alimentados por uma fonte de 12 Volts. A Figura 3.14a mostra o trans-
missor da empresa Wika, modelo 8430336/ECO-1, com faixa de operação entre 0 e 25 bar. Este,
encontra-se localizado na saída do condensador a fim de obter a pressão de alta do sistema. Já
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para aquisição dos valores de baixa pressão, foi usado um transmissor da empresa Carel, com
faixa de leitura entre 0 a 10 bar, localizado na linha de sucção do compressor, mostrado na
Figura 3.14b.
(a) Termopar tipo T com plug para tubulação (b) Termoresistência PT100
Figura 3.13 – Medidores de temperatura utilizados na bancada experimental.
Tabela 3.11 – Características técnicas do termopar tipo T.
Dados do termopar
Tipo do termopar Termopar tipo T
Termoelemento positivo Cobre
Termoelemento negativo Consantan
Faixa de utilização -200oC a 370oC
Limite de erro 1,5% ou 0,5oC (o que for maior)
(a) Transmissor de pressão da empresa Wika. (b) Transmissor de pressão da empresa Carel.
Figura 3.14 – Transmissores de pressão utilizados na bancada experimental.
O módulo de aquisição de dados tem a função de receber o sinal elétrico dos trans-
missores de pressão e medidores de temperatura e convertê-los em sinal digital para visuali-
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zação, armazenamento e análise dos dados. Com esse objetivo, foi utilizado o Fieldlogger da
empresa Novus Automation, como mostrado na Figura 3.15. Com um software configurador é
possível realizar os ajustes dos canais analógicos e digitais. Na Tabela 3.12 estão os detalhes
técnicos do Fieldlogger.
Figura 3.15 – Módulo de aquisição da empresa Novus Automation.
Tabela 3.12 – Características técnicas do Fieldlogger.
Dados do Fieldlogger
Entradas 8 analógicas e 8 digitais
Alimentação 100 a 240 Vac, 50/60 Hz
Consumo máximo 8 VA
Temperatura de operação 0 a 50aC
Conversor A/D 24 bit, até 100 amostras por segundo
Interface RS485 Modbus mestre ou escravo
Fabricante Novus Automation
Para medição da vazão volumétrica do fluido secundário, foi utilizado um medidor
de vazão tipo turbina, modelo FTB790, da empresa Ômega. Esse tipo de medidor, mensura a
vazão através da velocidade de rotação da turbina interna, na qual é movimentada pelo fluxo
de escoamento do fluido. As informações são apresentadas em um visor de cristal líquido, com
casa decimal flutuante de somente 2 pontos para totais de 0,01 a 999,999. A Figura 3.16 mostra
o medidor utilizado na bancada e suas características técnicas estão apresentadas na Tabela 3.13.
Para obter os valores de potência real consumida pelo compressor, foi utilizado
um medidor de potencia, modelo MPR-40, da empresa Instrutherm. Esse medidor pode ser
observado na Figura 3.17. Ele é conectado diretamente ao compressor, recebendo informação de
tensão, corrente e fator de potência, calculando e exibindo no visor do equipamento a potência
real em Watts. A Tabela 3.14 mostra característica técnicas do medidor de potência consumida.
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Figura 3.16 – Medidor de vazão utilizado na bancada experimental.
Tabela 3.13 – Características técnicas do medidor de vazão.
Dados do medidor de vazão
Modelo FTB791
Tipo Turbina
Faixa de medida 1,9 a 37,9 LPM
Precisão ±2%
Faixa de temperatura -10o a 60oC
Pressão máxima de trabalho 103 bar
Fabricante Omega
Figura 3.17 – Medidor de potência consumida utilizado na bancada experimental.
Tabela 3.14 – Características técnicas do medidor de potência consumida.
Dados do medidor de potência consumida
Modelo Power Analyser MPR-40
Fator de potência (cos ϕ) 0 a 1; 0,01; ± 1,5%
Medidas de potência real 1 W a 999,9 kW ; ± 1,5%





A fim de obter melhor conhecimento do sistema, foram explorados todos os pon-
tos experimentais da bancada. Tais pontos incluem a variação na rotação do compressor, dos
ventiladores do fan coil e da bomba, além de ajustes feitos no controlador da válvula de ex-
pansão. Para variações de tais parâmetros dentro de faixas seguras, primeiramente, é necessário
conhecer os dados de catálogo de cada equipamento, isso pode evitar posteriores falhas nos
equipamentos do sistema. O conhecimento dos equipamentos pode ser visto nas seções 3.3, 3.4
e 3.5 deste capítulo.
A Figura 3.18 exibe o fluxograma do procedimento experimental adotado, apresen-
tando as sequências de operação.
A primeira ação tomada para realização dos experimentos é acionamento do con-
junto de instrumentação e central de monitoramento, o que compreende a ligação do Fieldlogger
para leitura do sinal de cada medidor e do computador para visualização dos valores dos me-
didores de temperatura e pressão. A segunda ação é a de verificação dos valores medidos, com
o sistema desativado, as medidas de temperatura devem ter valores próximos um do outro e
todos com temperatura próxima a ambiente. Já para a pressão, os valores são do duto interno da
unidade primária com fluido refrigerante em repouso. É importante lembrar que os medidores
de temperatura tiveram suas medidas verificadas e calibradas, conforme procedimento descrito
no Apêndice A.
Uma vez que o sistema encontra-se em repouso e o conjunto de instrumentação é
ativado, caso os respectivos valores de temperatura e pressão meçam valores diferentes entre
si, algumas tentativas devem ser tomadas para reparo deste problema. A primeira tentativa é
verificar as ligações das polaridades dos medidores com o módulo de aquisição Fieldlogger,
caso as polaridades estejam invertidas ou mal conectadas, os valores lidos serão incorretos.
Caso a primeira tentativa não seja suficiente para resolver o problema, a segunda e posteriores
tentativas serão de troca e calibração dos medidores.
A terceira etapa do procedimento experimental é o acionamento da unidade secun-
dária. Com ativação da bomba, o fluido secundário passa a circular no evaporador e no trocador
de calor do fan coil. E com ativação dos ventiladores deste último, a unidade secundária es-
tará completamente acionada. A mudança na rotação de ambos equipamentos são importantes
parâmetros para determinação da carga térmica.
A quarta ação é o acionamento da unidade primária, onde é ativado o condensador e
a válvula de expansão eletrônica e posteriormente o compressor. O acionamento do compressor
é feito com um gerador de sinal com onda quadrada, variando a frequência entre 53,4 a 150
Hz. Já ativação da válvula de expansão é importante para abrir e controlar o fluxo do fluido
refrigerante por todo o sistema primário, mantendo sempre o grau de superaquecimento do
setpoint fixado.
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Figura 3.18 – Procedimento experimental
Com os parâmetros do compressor e da válvula de expansão eletrônica selecio-
nados, o sistema passa então a operar até uma condição onde suas propriedades se manterão
constantes, essa fase é a de regime permanente. A norma ISO 917 (1989) estabelece critérios
para a caracterização do regime permanente, de acordo com as propriedades envolvidas:
∙ Variação da temperatura inferior a ±3oC do valor de referência;
∙ Variação da pressão inferior a ±1% do valor de referência;
∙ Variação da vazão inferior a ±1% do valor de referência;
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Cumprido o critério de regime permanente, a fase seguinte é a de coleta de dados
como pressões, temperaturas, potência consumida pelo compressor e vazão mássica do fluido
secundário. Feito isto, uma ação de verificação deve ser tomada pelo operador. Para prosseguir
com os experimentos, é necessário realizar mudança em alguma variável do sistema e assim
esperar novamente que o sistema cumpra o critério de regime permanente. Esse passo deve ser
feito enquanto os experimentos estiverem sendo executados, caso contrário, o operador deve
coletar os dados, calcular o desempenho do sistema utilizando o EES e desligar a unidade
primária e secundária do sistema.
3.7 Incerteza experimental
De maneira geral, todas medições para avaliação de uma grandeza apresentam erros
associados a teoria ou do aparato experimental. É desejável que se eliminem esses erros, no en-
tanto é impossível controlar todas as flutuações dos parâmetros medidos. Portanto os resultados
obtidos por medidas experimentais só apresentam dados confiáveis quando contabilizados os
erros associados a essas medidas.
Dessa forma, o estudo de incerteza experimental visa validar e qualificar os resul-
tados exibidos. O Apêndice B aborda os cálculos de propagação de incerteza experimental dos
parâmetros e as tabelas 3.15 e 3.16 apresentam os resultados desses cálculos para o R134a e
R600a, respectivamente.
Tabela 3.15 – Propagação de incerteza dos parâmetros com o R134a.
Parâmetro Incerteza
Temperatura de evaporação e condensação ±0,502oC
Pressões ±0,0052 a ±0,0212 bar
Vazões mássicas ±2,412x10−5 a ±5,563x10−5kg/s
Carga térmica 4,18 W a 9,54 W
Potência consumida 1,55 W a 2,69 W
COP 0,048 a 0,085
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Tabela 3.16 – Propagação de incerteza dos parâmetros com o R600a.
Parâmetro Incerteza
Temperatura de evaporação e condensação ±0,502oC
Pressões ±0,0028 a ±0,0112 bar
Vazões mássicas ±1,506x10−5 a ±3,066x10−5kg/s
Carga térmica 4,67 W a 9,5 W
Potência consumida 1,67 W a 2,6 W
COP 0,055 a 0,069
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4 ANÁLISE DOS RESULTADOS
Nesta seção são apresentados e discutidos os resultados dos experimentos, deno-
tando parâmetros termodinâmicos como pressão e temperatura de evaporação e condensação,
efeito de refrigeração, vazão mássica, carga térmica e COP do sistema. Os primeiros testes fo-
ram realizados com fluido R134a, onde foi possível explorar todos os pontos experimentais e
identificar suas influências no sistema de refrigeração. Os parâmetros variados foram a rotação
do compressor, da bomba e do fan coil.
No que tange a rotação do compressor, os experimentos foram realizados variando
sua rotação a cada 300 rpm (10 Hz), iniciando os testes na rotação máxima de 4500 rpm (150
Hz) e alterando até sua rotação mínima de 1602 rpm (53,4 Hz). Com a bomba, foram feitos
testes nas rotações de 17,5 Hz, 20 Hz, 25 Hz, 30 Hz e 35 Hz. Por fim, para o fan coil foram
utilizadas rotações de 10 Hz, 20 Hz, 30 Hz e 40 Hz.
A fim de realizar a correta comparação entre o desempenho dos fluidos refrige-
rantes, alguns pontos experimentais devem ser fixados, visto que testes feitos sob condições
termodinâmicas distintas acarretam em desempenhos equivocados. Os testes com o R134a fo-
ram feitos explorando diversos pontos, já para o R600a foram adotadas algumas estratégias que
serão detalhadas nas próximas subseções. As Figuras 4.1, 4.2, 4.3, 4.4, 4.5 mostram os dados
experimentais do R134a e R600a.
Figura 4.1 – Efeito de refrigeração em função da rotação do compressor.
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O efeito de refrigeração é a diferença de entalpia do fluido refrigerante no evapora-
dor. A Figura 4.1 demonstra a comparação entre essas duas propriedade termodinâmica, em que
é possível observar valores muito superiores do R600a em relação ao R134a, na faixa e 75%
a 89%. Já na Figura 4.2, são denotados valores de vazão mássica dos fluidos analisados, onde
observa-se valores significativamente maiores do hidrofluorcarboneto em relação ao hidrocar-
boneto. Isso ocorre devido a grande diferença nos valores do efeito de refrigeração e de acordo
com a equação da vazão mássica do fluido refrigerante (eq. 3.9), como o efeito de refrigeração
é inversamente proporcional a vazão mássica, quanto maior a diferença de entalpia, menor será
a vazão.
Figura 4.2 – Vazão mássica em função da rotação do compressor.
No que se refere a capacidade térmica dos fluidos refrigerantes, observa-se na Fi-
gura 4.3, elevados valores do R134a em relação ao R600a para os mesmos pontos de rotação
do compressor. Essa diferença pode ser explicada pelos valores superiores de vazão mássica do
fluido, visto que pela equação 3.4, há uma relação direta entre a vazão mássica e a carga térmica
do fluido refrigerante.
Já na Figura 4.4 é possível observar os valores do medidor de potência consumida
pelo compressor para cada um dos fluidos analisados. Com esses resultados, nota-se um cresci-
mento para ambos os fluidos com o aumento na rotação do compressor, visto que isto acarreta
no aumento da razão de pressão dos fluidos. Nota-se um comportamento diferente entre os refri-
gerantes, enquanto o R600a apresenta um desempenho linear, já o R134a apresenta um convexo.
Foram verificadas as aberturas da VEE para investigar possíveis obstruções do R134a, no en-
tanto os valores foram semelhantes as do R600a. Outra possível explicação para a diferença dos
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comportamentos são as pressões de operações, uma vez que o R600a apresenta valores muito
menores que a do R134a.
Figura 4.3 – Carga térmica em função da rotação do compressor.
Figura 4.4 – Potência consumida em função da rotação do compressor.
A Figura 4.5 exibe os valores de COP do sistema de refrigeração, calculados pela
equação 3.11, onde é possível notar que para o R134a em baixas rotações (1600 e 1800 rpm) os
valores são mais altos, devido aos baixos valores de potência do compressor. Com o aumento
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da rotação (2100 a 3900 rpm), há um aumento da carga térmica, no entanto há um crescimento
também da potência do compressor, resultando em COPs menores. Já nas ultimas rotações
(4200 e 4500 rpm), as cargas térmicas possuem seus máximos valores e não há variação da
potência do compressor, acarretando no crescimento do COP. Em relação ao R600a, a medida
que é aumentada a rotação do compressor, os valores de COP apresentam valores decrescentes,
devido aumento linear da potência elétrica consumida.
Figura 4.5 – COP em função da rotação o compressor.
4.1 Análise pela temperatura de evaporação
Os dados apresentados nas figuras anteriores foram realizadas sob diferentes con-
dições de operação, variando rotação do compressor, da bomba e do fan coil. Para adequada
comparação termodinâmica entre os fluidos refrigerantes, foi fixada velocidade do compressor
na rotação máxima de 4500 rpm e fixado também a vazão mássica do fluido secundário em
0,087 kg/s, variando apenas a temperatura de evaporação.
A Figura 4.6 mostra a temperatura de condensação em função da temperatura de
evaporação, onde é possível observar valores semelhantes entre as temperaturas do fluidos re-
frigerantes. A temperatura de evaporação é obtida pela pressão de baixa do sistema de refrige-
ração. Para o R134a a pressão de 2,5 bar representa a temperatura de -5,38oC, já para o R600a a
pressão de 1,3 bar representa 5,13oC, a partir daí, vê-se as pequenas diferenças para cada ponto
de comparação nos gráficos.
Em condições semelhantes de temperatura de condensação e evaporação, observa-
se na Figura 4.7, que a pressão de trabalho do R134a é maior que a do R600a, na faixa de 84%
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a 88,6%.
Figura 4.6 – Temperatura de condensação em função da temperatura de evaporação.
Figura 4.7 – Pressão de condensação em função da temperatura de evaporação.
A figura 4.8 compara a vazão mássica dos fluidos refrigerantes, onde é possível
notar que o R134a possui valores superiores em relação ao R600a, entre 82% a 85%. A diferença
entre as vazões mássicas pode ser explicada pelo contraste nos valores do efeito de refrigeração
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dos fluidos observados, uma vez que com o aumento da diferença de entalpia do evaporador,
diminui a vazão mássica do fluido.
Figura 4.8 – Vazão mássica do fluido refrigerante em função da temperatura de evaporação.
A carga térmica do evaporador acompanha desempenho da vazão mássica do fluido,
uma vez que há uma relação direta entre eles, como visto na equação 3.4. A Figura 4.9 mostra
que a carga térmica para o R134a é superior as do R600a, para as temperatura de -5oC essa
diferença é de 11% e diminui gradativamente para 4% até a temperatura de evaporação de 4oC.
Os valores de potência consumida pelo compressor são mostrados na Figura 4.10,
onde observa-se que para o hidrocarboneto, apresentam-se valores maiores que o hidrofluor-
carboneto, variando essa diferença entre 5% a 9%. A potência é um parâmetro importante para
a determinação da eficiência do sistema de refrigeração, como mostrado na equação 3.10. A
Figura 4.11 mostra os valores de tais eficiências, onde observam-se que o R134a possui COPs
superiores ao R600a, variando na ordem de 11% a 19%. Esses maiores valores para o R134a,
se dão por sua carga térmica levemente superior e por possuir potência elétrica menor que o
hidrocarboneto para cada ponto de temperatura de evaporação analisado.
59
Figura 4.9 – Carga térmica do evaporador em função da temperatura de evaporação.
Figura 4.10 – Potência consumida em função da temperatura de evaporação.
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Figura 4.11 – COP do sistema em função da temperatura de evaporação.
4.2 Análise pela carga térmica
Apresentação dos dados em função da carga térmica é uma interessante forma de
abordagem, visto seu interesse do ponto de vista prático. Os dados das figuras abaixo foram
realizados na máxima rotação do compressor (4500 rpm) e com vazão mássica do fluido secun-
dário em 0,087 kg/s. A fim de obter os diferentes valores de carga térmica, foi necessário variar
a temperatura de evaporação do sistema.
A Figura 4.12 mostra a temperatura de evaporação para cada carga térmica para
fluidos refrigerante. É possível observar que para obter a mesma carga térmica do R134a é
necessário aumentar a temperatura de evaporação do R600a em aproximadamente 2oC para as
cargas térmicas de 437 W , 480 W , 502 W , 524 W e de 3oC para 546 W .
A vazão mássica para cada carga térmica com fluidos refrigerante é apresentado na
Figura 4.13, em que mostra a grande diferença de valor entre os fluidos. A vazão mássica do
fluido R134a é superior ao R600a, na ordem de 82% a 85%. A Figura 4.14 ilustra os dados
de potência consumida pelo compressor em função da carga térmica, onde é possível notar
valores superiores do R600a em relação ao R134a, entre 9% a 11%. A diferença de COP entre
os fluidos refrigerantes são as mesmas que a de potência consumida (9% a 11%), uma vez que
o COP é uma relação direta com a carga térmica e indireta com a potência consumida, como a
carga térmica é a mesma para os pontos analisados. Portanto, o R134a obteve COP superior ao
R600a, por possuir potência consumida inferior, como observado na Figura 4.15.
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Figura 4.12 – Temperatura de evaporação em função da carga térmica.
Figura 4.13 – Vazão mássica do fluido refrigerante em função da carga térmica.
62
Figura 4.14 – Potência consumida pelo compressor em função da carga térmica.
Figura 4.15 – COP do sistema em função da carga térmica.
4.3 Análise pela rotação do compressor
A análise dos resultados em função da rotação do compressor foram realizadas com
a fixação da vazão mássica do fluido secundário em 0,087 kg/s e da temperatura de evaporação
em 0,6oC para todos os pontos de comparação apresentados nas figuras seguintes. A variação
63
feita foi na velocidade do compressor, na rotação máxima de 4500 rpm e reduzindo até a rotação
mínima de 1605 rpm.
A Figura 4.17 apresenta os valores de temperatura de condensação dos fluidos com-
parados, esses resultados são obtidos por tabelas termodinâmicas de cada fluido a partir das
pressões de saturação da Figura 4.16. Em relação a temperatura de condensação, o R600a apre-
senta valores inferiores ao do R134a, para rotações de 1605 rpm a temperatura correspondente
para esse fluido é de 26,8oC e cresce gradativamente até a rotação de 3600 rpm, onde as tem-
peraturas dos fluidos passam a coincidir. No que se refere a pressão, há um crescimento natural
para ambos fluidos a medida que é aumentada a rotação do compressor, no entanto é possível
observar a diferença da pressão de operação entre eles. Enquanto o R134a opera na faixa de 9 a
10,7 bar, o R600a opera entre 3,7 a 5,6 bar.
Figura 4.16 – Pressão de condensação em função da rotação do compressor.
Na Figura 4.18, são apresentadas as vazões mássicas dos fluidos refrigerantes. Ou-
tra reação recorrente ao aumento da rotação do compressor é o incremento linear nos valores
de vazão mássica do fluido refrigerante, devido o aumento na diferença de temperatura do eva-
porador pelo fluido secundário, de acordo com a equação 3.9. Pelos dados, é possível observar
valores significativamente maiores do hidrofluorcarboneto em relação ao hidrocarboneto, essa
diferença começa com aproximadamente 170% para rotações mais baixas e vai diminuindo até
90% a medida que é aumentada a rotação do compressor. Essa disparidade nos valores se dá
pelo efeito de refrigeração muito maior do R600a em comparação ao R134a.
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Figura 4.17 – Temperatura de condensação em função da rotação do compressor.
Figura 4.18 – Vazão mássica do fluido refrigerante em função da rotação do compressor.
As cargas térmicas para os fluidos podem ser observadas na Figura 4.19. Nota-se
um aumento em seus valores a medida que é incrementada rotação do compressor, visto que a
carga térmica é uma relação direta com a vazão mássica, que também cresce com o aumento da
frequência do compressor, como notado na Figura 4.18. No que tange a comparação entre os
fluidos, o R600a apresenta cargas térmicas inferiores ao do R134a, nas rotações mais baixas a
diferença entre eles é de 33% e vai diminuindo gradualmente até 8% a medida que aumenta a
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rotação do compressor.
Figura 4.19 – Carga térmica em função da rotação do compressor.
Figura 4.20 – Potência consumida em função da rotação do compressor.
Não obstante, na Figura 4.21 é possível investigar os resultados de COP do sistema
de refrigeração. Com o hidrofluorcarboneto, para as rotações de 1602 rpm e 1800 rpm o COP
possui valores maiores que os dados seguintes, por possuírem menores temperaturas de con-
densação, taxas de compressão e potência (Fig. 4.20). Ao passo que é ampliada a rotação do
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compressor (2100 a 3900 rpm), aumenta também a pressão de condensação, a vazão e a po-
tência, resultando em valores de COP inferiores. Já em 4200 rpm e 4500 rpm com os valores
máximos de cargas térmicas e como não há mais variação na potência consumida, o COP volta
assumir valores maiores. Já o hidrocarboneto possui COP maior nas rotações mais baixas, onde
as pressões de condensação, as taxas de compressão e potência são menores. Com o aumento
da rotação, cresce também a potência consumida pelo compressor, causando uma diminuição
paulatina no COP do sistema.
Figura 4.21 – COP em função da rotação do compressor.
Na comparação entre os fluidos, nota-se valores superior do R600a em relação ao
R134a para as rotações mais baixas. Essa diferença inicia na rotação de 1602 rpm com 36,5%, a
partir daí ocorrer uma diminuição gradativa até a rotação de 3900 rpm, onde os valores de COP
coincidem em 2,87. Nas rotações de 4200 rpm e 4500 rpm o R134a assume COPs superiores
de 20% e 14,85%, respectivamente.
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5 CONCLUSÕES
Como resultado das comparações e com base nas mesmas cargas térmicas, foi pos-
sível observar um desempenho energético ligeiramente reduzido do sistema com o R600a em
relação ao R134a. Essa redução se dá na faixa de 9 a 11%, devido o aumento da potência elétrica
consumida pelo compressor com o R600a nas mesmas faixas de porcentagem.
Quando os resultados são apresentados em função da rotação do compressor e,
tendo como referência o fluido hidrofluorcarboneto, percebe-se uma diminuição no valor de
carga térmica que varia entre 33 a 8% para o hidrocarboneto. No entanto, é possível observar
também a diminuição da potência consumida pelo compressor com fluido R600a, em torno de
50 a 5%. Com esses resultados, nota-se uma considerável ampliação nos valores de COP do
R600a para o compressor com rotações mais baixas.
Portanto, uma conclusão importante que se pode afirmar dos estudos feitos, é que a
substituição do R134a para o R600a tem considerável viabilidade para aplicações de menores
cargas térmicas.
Sugestões para trabalhos futuros:
∙ Comparar os desempenhos da mistura de propano/isobutano em diversas proporções;
∙ Realizar análise exergética das misturas dos fluidos;
∙ Analisar o desempenho dos fluidos com um compressor de hidrocarboneto.
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APÊNDICE A – CURVA DE CALIBRAÇÃO DOS TERMOPARES E
TERMORESISTÊNCIAS
A calibração e verificação dos medidores de temperatura foram feito mediante a
utilização de um termômetro de mercúrio com precisão de ±5oC, agindo como termômetro
padrão. Os termopares e termoresistores foram inseridos em um recipiente contendo mistura de
água e gelo a temperaturas que variavam de 0oC a 26oC. A partir daí, o módulo de aquisição
Fieldlogger lê e registra os valores dos termopares e termoresistores e, posteriormente, realizada
uma comparação com o valor do termômetro padrão. Esse procedimento é feito para cada ponto
de temperatura e os resultados são exibidos graficamente nas figuras abaixo.
Figura A.1 – Termoresistor 1 [oC]
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Figura A.2 – Termoresistor 2 [oC]
Figura A.3 – Termoresistor 3 [oC]
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Figura A.4 – Termoresistor 4 [oC]
Figura A.5 – Termoresistor 5 [oC]
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Figura A.6 – Termopar 6 [oC]
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APÊNDICE B – ANÁLISE DA INCERTEZA EXPERIMENTAL
Nesta seção são apresentados os cálculos de incerteza baseado em modelos de Hol-
man (2001) e realizados utilizando-se o programa EES.
Segundo Holman (2001), sendo o resultado R função das variáveis independentes




















Onde w1, w2, ...wn representam as incertezas das variáveis x1, x2,..., xn, respectiva-
mente.
B.0.1 Incerteza da temperatura
Os valores de temperatura lidos pelos instrumentos apresentam erros associados e
estes refletem nos dados experimentais. A incerteza real dos termopares é uma soma de duas
grandezas, uma do registrador gráfico e uma do termômetro.
Tr = Tm+Taq (B.2)
Onde
Tr é a temperatura real;
Tm é a temperatura do medidor;
Taq é a temperatura lida do módulo de aquisição de dados.
A incerteza de cada medidor de temperatura é 0,5oC e do equipamento de aquisição
de dados é 0,05oC. Aplicando análise de propagação de incerteza nos medidores de tempera-
tura, pode-se dizer que as temperaturas lidas pelos instrumentos apresentam uma variação de
±0,502oC.
B.0.2 Incerteza da pressão
Pela mesma metodologia apresentada para o cálculo de propagação de incerteza
da temperatura, as pressões mensuradas pelos instrumentos possuem determinado erro, que
refletem no processo experimental. A medida real de pressão é um somatório do registrador
gráfico e do medidor de pressão.
Pr = Pm+Paq (B.3)
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Onde
Pr é a pressão real;
Pm é a pressão do medidor;
Paq é a pressão lida do módulo de aquisição de dados.
A incerteza de cada medidor de pressão é de 0,01% e do equipamento de aquisição
de dados é 0,2%. Aplicando análise de propagação de incerteza nos medidores de pressão pode-
se concluir que as pressões lidas pelos instrumentos apresentam uma variação de ±0,2%.
B.0.3 Incerteza da vazão mássica do fluido refrigerante
O cálculo de incerteza da vazão mássica é baseada na equação utilizada na metodo-
logia do trabalho, como a seguir:
m˙re f rigerante =
m˙ f scp (T5−T6)
h1−h4 (B.4)
De acordo com a teoria da propagação da incerteza experimental e baseando-se na
equação B.1, a equação da incerteza da vazão mássica do fluido refrigerante se resume a:
wm˙re f rigerante =
√(
∂ m˙re f rigerante
















Resolvendo as derivadas dessa equação pela equação B.4, tem-se:
∂ m˙re f rigerante









∂ m˙re f rigerante
∂T6
=− m˙ f scp
h1−h4 (B.8)
Logo, substituindo as equações B.6, B.7 e B.8 em B.5, determina-se a propagação
de incerteza da vazão mássica do fluido refrigerante medida pelas variáveis experimentais.
wm˙re f rigerante =
√(
cp (T5−T6)













Onde wm˙ f s = 1% e wT5 = wT6 = 0,2%.
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B.0.4 Incerteza da carga térmica
Para realizar o cálculo de propagação de incerteza da carga térmica, deve-se partir
da equação abordada na metodologia do trabalho.
Q˙re f rigerante = m˙ f sCp(T5−T6) (B.10)
Resolvendo com base na equação B.1, as derivadas se resumem a:
∂ Q˙re f rigerante
∂ m˙ f s
= cp (T5−T6) (B.11)
∂ Q˙re f rigerante
∂T5
= m˙ f scp (B.12)
∂ Q˙re f rigerante
∂T5
=−m˙ f scp (B.13)
Portanto, a equação final da propagação de incerteza da carga térmica pode ser
expressa como:
wQ˙re f rigerante =
√(







(−m˙ f scpwT6)2 (B.14)
Onde wm˙ f s = 1% e wT5 = wT6 = 0,2%.
B.0.5 Incerteza da potência de compressão
A potência de compressão é definida pela seguinte equação:
Pcompressao = m˙ f scp (T5−T6)(h2−h1) (B.15)
A partir daí, fazendo as derivadas para a vazão mássica do fluido secundário, da
temperatura de entrada e saída do evaporador, obtem-se:
∂Pcompressao
∂ m˙ f s
= cp (T5−T6)(h2−h1) (B.16)
∂Pcompressao
∂T5
= m˙ f scp (h2−h1) (B.17)
∂Pcompressao
∂T5
=−m˙ f scp (h2−h1) (B.18)
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m˙ f scp (h2−h1)wT5
)2
+
(−m˙ f scp (h2−h1)wT6)2
(B.19)
Onde wm˙ f s = 1% e wT5 = wT6 = 0,2%.
B.0.6 Incerteza do COP





Resolvendo as derivadas parciais em relação a vazão mássica do fluido secundário,
das temperaturas e da potência, vê-se:
∂COP















































wm˙ f s = 1%;
wT5 = wT6 = 0,2%;
wW˙real = 1,5%.
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ANEXO A – PROGRAMA EES COM EQUAÇÕES UTILIZADAS
Nesta seção é mostrado o programa utilizado na fase de Equações Matemáticas refe-
rente à seção 3.2 utilizando o EES (Engineering Equation Solver), juntamente com as hipóteses
admitidas na tabela 3.1.
Figura A.1 – Programa EES utilizado na análise termodinâmica.
